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Resumo
Este trabalho tem como objetivo analisar a viabilidade te´cnica de substituic¸a˜o do sistema de calefac¸a˜o de oˆnibus rodovia´rios,
feita por longos convectores aletados distribuı´dos nas laterais do sala˜o de passageiros, por trocadores de calor mais compactos
e menores, que operam por convecc¸a˜o forc¸ada. Partiu-se do ca´lculo da capacidade te´rmica de um trocador de calor com os
paraˆmetros definidos pelo fornecedor, analisando-se mudanc¸as desses paraˆmetros a fim de melhorar sua eficieˆncia. O me´todo para
ana´lise do trocador de calor se baseou nas correlac¸o˜es disponı´veis da convecc¸a˜o de calor em escoamentos internos e externos
para a determinac¸a˜o dos respectivos coeficientes convectivos e, de consequeˆncia, do coeficiente global de transfereˆncia de calor.
Na sequeˆncia, o trocador de calor na sua forma original de fa´brica, foi ensaiado em bancada. A partir da carga te´rmica para
o modelo de carroceria, foi definida a quantidade de trocadores necessa´ria para satisfazer o conforto te´rmico dos passageiros.
Testes em campo do sistema de calefac¸a˜o com o novo trocador de calor foram realizados para se obter dados reais do sistema
proposto. O sistema original de fa´brica com convecc¸a˜o forc¸ada se apresentou eficiente no atendimento das necessidades de carga
te´rmica e economicamente via´vel, de modo que a carga te´rmica crı´tica pode ser atendida com dez calefatores instalados ao longo
da carroceria. Ale´m disso, esse sistema oferece a possibilidade de variac¸a˜o dos paraˆmetros para melhor adequac¸a˜o ao projeto,
onde a variac¸a˜o da vaza˜o dos ventiladores ou o espac¸amento entre as aletas do trocador de calor pode diminuir a quantidade de
calefatores necessa´rios. Ao mesmo tempo, o sistema mostrou a necessidade de um estudo posterior que avalie a sua distribuic¸a˜o
ao longo do sala˜o de passageiros a fim de atender uma melhor uniformidade na distribuic¸a˜o das temperaturas.
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Study and Application of Forced Convection in
Road Bus Heating System
Abstract
This work deals with a replacing the heating system of intercity buses, made by long heat exchangers distributed on the sides
of the passenger saloon by small and compact ones that use forced convection to heat dissipation. At the beginning the calculation
was made of the heat capacity of a heat exchanger with the parameters defined by the supplier, and then conducted an analysis
of change in these parameters in order to improve its efficiency. The method for examining the heat exchanger is based on the
correlations available in the convection flow inside and outside to determine the respective convective coefficients, and therefore
the overall coefficient of heat transfer. Following, the heat exchanger in its original form, was tested on bench. Thus, from the
thermal load of the bus model studied, the amount of exchangers required has been defined to satisfy the thermal comfort of
passengers. Field tests of the heating systems with new heat exchangers were performed to obtain actual data of the proposed
system. The original factory system showed to be efficient in meeting the needs thermal load and economically viable, such that
the critical thermal load can be met with ten heaters installed along the body. Furthermore, this system offers the possibility of
varying the parameters to best fit to the project, where the flow variation of the fans or the spacing between the fins of the heat
exchanger decreases the amount of heaters required. At the same time, the system showed the need for further study to assess its
distribution along the passenger saloon in order to meet a best uniformity temperature distribution.
Keywords
Heat exchangers, thermal load, heating system.
I. INTRODUC¸A˜O
Cada dia mais tem crescido a preocupac¸a˜o dos fabricantes
de veı´culos com o conforto dos usua´rios, o que esta´
relacionado a aspectos ergonoˆmicos de assentos, conforto
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te´rmico, design de interiores, ruı´do, entre outros. Em regio˜es
onde as baixas temperaturas sa˜o predominantes, ou chegam
a nı´veis crı´ticos em determinadas e´pocas do ano, o conforto
te´rmico tem fundamental importaˆncia e vem sendo cada vez
mais exigido pelos clientes.
Segundo Gonc¸alves [1], o atendimento das necessidades
dos usua´rios e´ fundamental para a sobreviveˆncia financeira
da indu´stria dentro do cena´rio altamente competitivo dos
nego´cios dos meios de transporte. Dessa forma, o atendimento
dos padro˜es de conforto requeridos pelos usua´rios tem se
tornado ta˜o importante quanto o cumprimento dos requisitos
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relacionados a` eficieˆncia e seguranc¸a.
Um ambiente conforta´vel termicamente e´ comumente
definido como o estado da mente que expressa satisfac¸a˜o com
o ambiente te´rmico [2].
Ale´m de buscar o melhor entendimento das reais
necessidades do passageiro para que este estado de satisfac¸a˜o
seja atingido, procura-se buscar maneiras mais eficientes e
menos custosas para operac¸a˜o dos sistemas de climatizac¸a˜o.
Alguns estudos foram conduzidos para melhorar as condic¸o˜es
internas do sala˜o de passageiros. Dentre os quais Ste´dile
[3] buscou a melhoria do isolamento te´rmico, propondo
alterac¸a˜o nos materiais utilizados e obteve reduc¸a˜o de pontes
te´rmicas ao longo da carroceria, bem como reduc¸a˜o da
perda de temperatura interna. Giacomelli [4] avaliou treˆs
diferentes configurac¸o˜es de montagem dos convectores com
troca de calor na˜o forc¸ada, adotando como padra˜o a alternativa
que apresentou melhor taxa de troca te´rmica, expressa em
W/m. Belle´ [5] desenvolveu um novo projeto de trocador de
calor (convector) aletado, analisando fatores construtivos que
pudessem influenciar na sua eficieˆncia. Neste estudo a nova
configurac¸a˜o de aletas proposta apresentou maior dissipac¸a˜o
de calor em relac¸a˜o aos trocadores fabricados ate´ enta˜o,
apresentando uma taxa de troca te´rmica de 480 W/m.
Com a finalidade de aumentar a eficieˆncia do sistema
de aquecimento em carrocerias de oˆnibus altamente
comercializados, torna-se interessante a aplicac¸a˜o de
trocadores de calor que utilizam a convecc¸a˜o forc¸ada para
dissipac¸a˜o do calor.
Em geral, os trocadores de calor sa˜o utilizados em va´rios
processos, em especial, nos processos de aquecimento de
ambientes e no condicionamento de ar [6]. Para esses
processos, sa˜o muito empregados os trocadores de calor de
correntes cruzadas lı´quido-ga´s [7], cuja superfı´cie de troca
te´rmica do lado ga´s pode ou na˜o ser estendida (aletas). Isso
resulta em uma configurac¸a˜o de escoamento dos fluidos pelo
trocador em modo misturado e na˜o-misturado. No caso dos
trocadores de calor de superfı´cie estendida, as aletas sa˜o
montadas sobre sua superfı´cie prima´ria (tubos ou placas)
e sobre as quais escoa um ga´s, em que o coeficiente de
convecc¸a˜o e´ muito baixo comparado ao dos lı´quidos.
Segundo Kuppan [8] os trocadores de calor podem ser
classificados quanto a` compacidade da superfı´cie. Neste caso
a maioria dos autores separa os trocadores compactos dos
na˜o compactos pela densidade da a´rea de troca de calor. No
projeto de um trocador de calor devem-se considerar as taxas
de transfereˆncia de calor entre os fluidos e a poteˆncia de
bombeamento mecaˆnico despendida para superar o atrito de
fluidos e moveˆ-los atrave´s do trocador de calor. Considerac¸o˜es
como estas levaram ao desenvolvimento de muitos modos
para construir as superfı´cies de transfereˆncia de calor para
aplicac¸o˜es de fluxo de ga´s, em que a densidade de a´rea
superficial e´ grande. Tais superfı´cies sa˜o referidas como
trocadores de calor compactos [9].
Estes sa˜o tipicamente utilizados quando se deseja uma
elevada a´rea de transfereˆncia de calor por unidade de volume,
sendo largamente utilizados na indu´stria, especialmente em
processos em que a troca de calor acontece de ga´s para ga´s
ou liquido para ga´s [6]–[8].
Bejan [10], da mesma forma, diz que os trocadores de calor
compactos apresentam densidade de a´rea de transfereˆncia de
calor mais alta que os demais e sa˜o essenciais nas aplicac¸o˜es
onde o tamanho e a massa do trocador de calor e´ uma restric¸a˜o
de projeto importante.
Os trocadores de calor compactos possuem densas matrizes
de tubos ou placas aletadas. A saber, nos trocadores de tubos
(em geral, de sec¸a˜o circular) aletados existem dois conceitos
ba´sicos para construc¸a˜o do arranjo dos tubos: em linha ou
escalonados/triangular; cuja diferenc¸a construtiva provoca uma
alterac¸a˜o na dinaˆmica do escoamento do fluido. Usualmente
o arranjo escalonado, e´ mais usado em raza˜o da compacidade
e da maior transfereˆncia de calor. Pore´m, se o fluxo de ar
carrega sujeira ou partı´culas abrasivas e´ interessante optar pelo
arranjo de tubos em linha [11]. Ja´ os trocadores de calor com
placas paralelas podem ser aletados ou corrugados, podendo
ser utilizados em modos de operac¸a˜o de um u´nico passe ou
com mu´ltiplos passes [6], [7], [9]–[11].
A caracterı´stica peculiar que torna os trocadores de calor do
tipo compacto e´ chamada de grau de compacidade (raza˜o entre
a a´rea total do trocador e o seu volume total). De acordo com
Shah e Sekulik [12], trocadores de calor ga´s/ga´s sa˜o definidos
como do tipo compacto se o grau de compacidade e´ superior a
700 m2/m3. Ja´ para trocadores ga´s-lı´quido, esta raza˜o reduz-se
para 400 m2/m3.
Atualmente se encontram muitas possibilidades de formas
de aletas. Em especial, para os trocadores de calor tipo tubos
aletados, as aletas mais comuns sa˜o as circulares planas
e contı´nuas planas, onduladas, com recortes, etc. Gholami
et al. [13] analisaram as configurac¸o˜es mais comuns de
‘recortes’ feitos nas aletas para aumentar a dissipac¸a˜o do
calor, concluindo que essas configurac¸o˜es de aletas aumentam
a transfereˆncia de calor, em alguns casos chegando a uma
melhora de 36,7 a 81,2%, e tendo como consequeˆncia a perda
de pressa˜o no sistema.
Torgal e Mishra [14] desenvolveram uma ana´lise nume´rica
de trocadores que utilizam nanofluidos como refrigerantes para
trocadores de calor compactos. E dessa ana´lise concluiu que
o uso de nanofluidos aumentou a capacidade de refrigerac¸a˜o
e efica´cia do trocador de calor com o aumento da taxa de
fluxo de massa de ar e refrigerac¸a˜o. Os nanofluidos sa˜o obtidos
a partir da suspensa˜o de partı´culas de tamanho nanome´trico
(entre 1 e 100 nm) em fluidos convencionais de transfereˆncia
de calor, usualmente lı´quidos. Isso fornece capacidade de troca
de calor significativamente superior a fluidos convencionais
devido, principalmente, e entre outras possı´veis razo˜es, a`
maior ordem de grandeza da condutividade te´rmica dos so´lidos
utilizados nas suspenso˜es.
No trabalho de Diniz e Silvestrini [15]sa˜o realizadas
simulac¸o˜es nume´ricas tridimensionais do escoamento ao redor
de um arranjo equila´tero de cilindros limitados por placas com
diferentes separac¸o˜es, com o objetivo fundamental de observar
a variac¸a˜o do coeficiente adimensional de transfereˆncia
de calor e do coeficiente de arraste para as diferentes
configurac¸o˜es. Este estudo mostra que o nu´mero de Nusselt
aumenta com o aumento do espac¸amento entre as placas.
Para Faria [16], no projeto de um trocador de calor, a
escolha de diversos paraˆmetros de projeto e´ feita de forma
aleato´ria, havendo necessidade da criac¸a˜o de paraˆmetros que
maximizem a sua eficieˆncia. Desta forma, o autor utilizou um
novo paraˆmetro de projeto, dado pela raza˜o entre o coeficiente
de transfereˆncia de calor e a perda de carga do escoamento
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atrave´s dos tubos, determinando um diaˆmetro ideal para eles.
Este paraˆmetro relaciona a busca de dois aspectos de projeto,
a maximizac¸a˜o da transfereˆncia de calor pelo uso de bombas e
compressores, e a reduc¸a˜o da perda de carga atrave´s da retirada
de tubos. O aumento na velocidade do escoamento contribui
com o aumento na perda de carga, induzindo a reduc¸a˜o no
diaˆmetro dos tubos no trocador.
Xie et al. [17], em estudo nume´rico utilizando simulac¸o˜es
tridimensionais baseadas em um algoritmo simples de
coordenadas cartesianas, analisou os efeitos causados no
nu´mero de Reynolds e no Nusselt quando eram variados
paraˆmetros do trocador de correntes cruzadas, como nu´mero
e diaˆmetro dos tubos e passo de aleta. Realizadas as ana´lises,
observou reduc¸a˜o no fator de atrito e no nu´mero de Nusselt
quando houve aumento do nu´mero de fileiras de tubos, obtendo
escoamento laminar quando este nu´mero foi superior a seis. Os
aumentos no diaˆmetro do tubo e no passo de aleta ocasionaram
reduc¸a˜o na transfereˆncia de calor e perda de pressa˜o.
Neste artigo e´ feita a ana´lise de um convector do tipo
tubos aletados operante a` convecc¸a˜o forc¸ada por meio
de ventiladores axiais (coolers), para ser usado para o
sistema de calefac¸a˜o do sala˜o de passageiros de um oˆnibus
rodovia´rio. A ana´lise e´ feita com base em experimentos de
bancada e em campo, sendo os resultados comparados aos
ca´lculos nume´ricos baseados nos me´todos convencionais de
avaliac¸a˜o de trocadores de calor: me´todo da diferenc¸a de
temperatura me´dia logarı´tmica (DTML) e da efetividade –
nu´mero de unidades de transfereˆncia (ε–NUT). Os coeficientes
de transfereˆncia de calor por convecc¸a˜o se basearam em
correlac¸o˜es encontradas na literatura.
II. MATERIAL E ME´TODOS
Nesta sec¸a˜o e´ feita uma avaliac¸a˜o do sistema atual de
calefac¸a˜o aplicado nos oˆnibus rodovia´rios aqui estudados,
que circulam em regio˜es onde as temperaturas atingem
nı´veis crı´ticos para o conforto dos passageiros, ou seja,
temperaturas menores que 0 ◦C. Ale´m disso, sa˜o identificados
os procedimentos tomados para satisfazer cada uma das etapas
do estudo.
O oˆnibus analisado e´ do tipo rodovia´rio com capacidade
para 46 pessoas, tendo comprimento de 13,1 metros, motor
traseiro e vidros colados. A carga te´rmica de inverno e´
baseada na poteˆncia que o sistema de calefac¸a˜o deve possuir
para garantir o conforto te´rmico do sala˜o de passageiros,
considerando as perdas de calor de dentro da carroceria para
o ambiente externo na condic¸a˜o mais crı´tica. A carga te´rmica
para o oˆnibus estudado e´ encontrada no trabalho feito por Belle´
[5], onde sa˜o feitas considerac¸o˜es das trocas de calor com o
ambiente em toda a carroceria. O resultado obtido em [5] foi
utilizado como refereˆncia para o dimensionamento e avaliac¸a˜o
do objeto deste trabalho.
O sistema de calefac¸a˜o atual e´ formado por todos os
equipamentos agregados ao veı´culo com o objetivo de elevar
a sua temperatura interna. Tal sistema faz uso de convecc¸a˜o
natural, forc¸ada ou a combinac¸a˜o dos dois sistemas. O
sistema a` convecc¸a˜o natural apresenta um trocador de calor
(convector) composto por tubos de cobre (diaˆmetro externo
de 22,2 mm) e aletas de alumı´nio (espac¸adas de 10 mm
entre si) distribuı´do por toda a lateral inferior do sala˜o de
Fig. 1: Convector atualmente usado no sistema de calefac¸a˜o.
Fig. 2: Calefator a` convecc¸a˜o forc¸ada.
passageiros. Um segmento do trocador de calor pode ser visto
na Figura 1(a); na Figura 1(b) a sua vista explodida e na
Figura 1(c), sua montagem na lateral do sala˜o de passageiros
da carroceria. Os convectores forc¸ados operam associados
a ventiladores distribuı´dos em alguns pontos ao longo das
paredes laterais do oˆnibus. Internamente aos tubos de cobre
dos convectores circula a´gua de arrefecimento proveniente do
motor do veı´culo.
Sensores PT100 sa˜o distribuı´dos uniformemente pelo sala˜o
de passageiros, cujos sinais sa˜o captados por um controlador
eletroˆnico que regula a vaza˜o de a´gua pelos convectores e,
assim, regula a temperatura interna do veı´culo.
Portanto, a proposta deste trabalho foi substituir os
convectores a` convecc¸a˜o natural por calefatores que utilizam
convecc¸a˜o forc¸ada e satisfac¸am a carga te´rmica antes atendida
pelos convectores contı´nuos. O objetivo disso e´ tornar mais
uniforme a distribuic¸a˜o de calor e temperatura no interior
do sala˜o de passageiros dos oˆnibus e reduzir o custo com
o sistema de calefac¸a˜o do veı´culo. O sistema de calefatores
por ar forc¸ado pode ser visto na Figura 2, com seus itens
principais.
O calefator e´ composto por um trocador de calor (convector)
tipo serpentina, 270 mm de largura, 127 mm de altura e
com as seguintes especificac¸o˜es: aletas - retangulares lisas em
alumı´nio 3003 (ρ = 2, 71 g/cm3 e condutividade te´rmica a 25
◦C de 234,64 W/m K); espessura de 0,11 mm; espac¸amento
de 4 mm; tubos de cobre (ρ = 8, 53 g/cm3 e condutividade
te´rmica a 25 ◦ de 398 W/m K) distribuı´dos em duas fileiras,
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Fig. 3: Esquema da bancada de testes.
com diaˆmetros externos de 9,53 mm e diaˆmetros internos
de 8,98 mm; a´rea total de troca te´rmica de 0,526 m2; 3
ventiladores axiais tipo cooler de vaza˜o volume´trica cada um
de 0,0188 m3/s com uma pressa˜o esta´tica de 9,8 Pa.
Como primeiro passo do trabalho foi calculada a capacidade
te´rmica de um trocador de calor com os paraˆmetros
dimensionais fornecidos pelo fabricante. A partir desses
resultados foi realizada uma ana´lise de como o dimensional
do trocador poderia variar a fim de se alcanc¸ar uma melhor
eficieˆncia. Apo´s essa etapa inicial, foram feitos experimentos
em bancada a fim de conferir e validar os ca´lculos realizados.
A partir dos ca´lculos e dos experimentos realizados foi
definida a quantidade de convectores necessa´rios para aquecer
o sala˜o de passageiros, atendendo a` carga te´rmica calculada
em [5]. O Valor dessa carga te´rmica foi de aproximadamente
9700 W, correspondente a uma temperatura interior de 22 ◦C
e uma temperatura externa igual a -5 ◦C. Com as informac¸o˜es
necessa´rias, os trocadores de calor foram instalados em um
oˆnibus e realizados os testes em campo.
Os experimentos do trocador de calor com convecc¸a˜o
forc¸ada em bancada foram realizados em uma sala climatizada,
estabilizada em 20 ± 2 ◦C, tendo-se disponı´veis os
equipamentos e medidores a seguir:
• Reservato´rio de a´gua com volume de 250 litros, com
resisteˆncias ele´tricas para aquecimento de poteˆncia total
de 15 kW;
• Controlador para temperatura tipo on-off (histerese
ma´xima de ± 1 ◦C) para controle de operac¸a˜o das
resisteˆncias ele´tricas;
• Va´lvulas para bloqueio total ou parcial do fluxo de
saı´da/retorno da bancada;
• Sensores para medic¸a˜o de temperatura, com precisa˜o
mı´nima de 0,1% do fundo de escala;
• Medidor de vaza˜o marca Dwyler, modelo
MTL019RN4WFS, com precisa˜o de 0,1% do fundo de
escala.
O esquema representativo do teste de bancada pode ser visto
na Figura 3.
Os seguintes procedimentos de ensaio foram observados por
normas internas da empresa:
• O convector a ser testado deve estar montado nas
condic¸o˜es para o seu funcionamento nominal, conforme
determinac¸o˜es de projeto, observando-se a correta
conexa˜o da tubulac¸a˜o de saı´da da bancada com a entrada
do componente;
• O medidor de vaza˜o deve ser instalado em se´rie com a
tubulac¸a˜o de entrada da bancada, observando o sentido
do fluxo;
• O sensor para medic¸a˜o da temperatura ambiente deve ser
instalado entre treˆs e quatro metros distante do calefator;
• Os sensores para medic¸a˜o da temperatura (termopares
tipo k) da a´gua devem ser instalados em contato direto
com a mesma, sendo um imediatamente antes da entrada
do convector e outro imediatamente apo´s a sua saı´da;
• Antes do inı´cio das medic¸o˜es, deve ser estabilizada a
temperatura do fluido na entrada do sistema em 70 ±
1 ◦C;
• O tempo mı´nimo para medic¸a˜o das temperaturas
de entrada, saı´da e ambiente, foi de 90 minutos,
com intervalos de leitura de um minuto. O tempo
total de medic¸a˜o pode variar em func¸a˜o do tipo de
sistema a ser avaliado, dependendo fundamentalmente do
perı´odo necessa´rio para estabilizac¸a˜o das temperaturas,
evidenciando o regime permanente de operac¸a˜o;
• Devem ser realizadas as medic¸o˜es da taxa de troca
te´rmica para, pelo menos, cinco vazo˜es diferentes,
compreendidas entre 12 e 20 L/min.
Os testes em campo devem ser realizados em um veı´culo
com sistema de calefac¸a˜o instalado, revisado e aprovado pelo
controle de qualidade da empresa, e executados segundo
as determinac¸o˜es internas da empresa, dentre as quais, as
principais exigeˆncias sa˜o:
• O veı´culo deve atingir condic¸o˜es normais de operac¸a˜o;
• A primeira leitura dos valores de temperatura deve ser
realizada com o sistema desligado;
• Durante a realizac¸a˜o do teste o veı´culo deve permanecer
com velocidades lineares variando entre 60 e 90 km/h,
e velocidade angular do motor em torno de 3/4 da sua
rotac¸a˜o ma´xima;
• O sensor de umidade, durante o perı´odo de avaliac¸a˜o,
deve estar posicionado no centro do veı´culo;
• Apo´s o te´rmino do teste, devera´ se realizar uma leitura da
umidade relativa, tomando o cuidado de ligar o aparelho
de medic¸a˜o no mı´nimo 5 minutos antes da leitura;
• Durante a realizac¸a˜o do teste na˜o se devera´ estacionar
o veı´culo ou realizar embarque ou desembarque de
passageiros.
Os medidores empregados nos testes de campo consistem de
sensores eletroˆnicos microprocessados com sistema para coleta
e armazenamento de dados, ou equipamento semelhante que
proporcione leituras confia´veis de temperatura e sensor para
medic¸a˜o de umidade relativa do ar. As medic¸o˜es devem ser
realizadas seguindo os procedimentos a seguir:
• Antes da saı´da do veı´culo para os testes, deve ser
realizada uma pre´-avaliac¸a˜o do sistema, para verificar a
sua funcionalidade;
• As medic¸o˜es devem ser realizadas em intervalos de
leituras de 2 em 2 minutos, devendo ser no mı´nimo 60
leituras efetivas durante o teste;
• Os sensores devem ser dispostos no interior do veı´culo e
na˜o devera˜o sofrer a interfereˆncia de nenhuma fonte de
calor;
• Os testes devem ser realizados sem interfereˆncia de raios
solares, ou durante a noite;
• A temperatura me´dia externa no ambiente onde sera´
realizado o teste devera´ ser igual ou inferior a 10 ◦C
e, desde o inı´cio ate´ o te´rmino do perı´odo de avaliac¸a˜o,
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TABELA I: Valores para o sistema com o convector natural
Vaza˜o (V˙ ) 12 L/min 14 L/min 16 L/min 10 L/min
V˙ (10−4 m3/s) 2,00 2,33 2,67 3,33
Tsaı´da = Ts (◦C) 68,9 68,9 68,6 68,9
Tent = Te (◦C) 70,8 70,6 70,1 70,3
ρ (kg/m3) 977,88 977,94 978,16 978,02
cp (kJ/kg K 4,187 4,187 4,187 4,187
Tamb (◦C) 20,1 19,5 20,0 19,9
q (kW) 1,56 1,62 1,64 1,91
qL (W/m) 311 324 328 382
na˜o podera´ variar em mais de 4 ◦C;
• As janelas, portas, tomadas de ar, renovadores de ar
e tampas de manutenc¸a˜o devem permanecer totalmente
fechadas durante a realizac¸a˜o do teste;
• Medir a umidade do ar, com o sensor posicionado a`
sombra, distante de fontes de umidade.
Para que haja aprovac¸a˜o do sistema de calefac¸a˜o, os
seguintes resultados devem ser atendidos:
• Apo´s 60 minutos de ensaio, nenhum dos pontos de
medic¸a˜o pode apresentar temperatura inferior a 15 ◦C;
• Apo´s 120 minutos de ensaio, todos os valores de
temperatura devem estar compreendidos no intervalo 21
± 2 ◦C;
• Apo´s 120 minutos de ensaio, a ma´xima diferenc¸a de
temperatura entre os pontos de medic¸a˜o na˜o deve ser
superior a 3 ◦C.
III. RESULTADOS
Em [4] foram realizados experimentos com o convector
atual operante a` convecc¸a˜o natural. Esses experimentos foram
feitos com o objetivo de estabelecer a taxa de troca te´rmica (q)
do convector atual. Foram testadas duas amostras do convector
e testadas em quatro configurac¸o˜es com variac¸a˜o de vaza˜o
(L/min). Na Tabela 1 sa˜o reportados os maiores valores de
“q” obtidos em [4].
Levando-se em considerac¸a˜o que no sala˜o de passageiros ha´
aproximadamente 20 m de convectores distribuı´dos de forma
linear nas paredes laterais e que uma vaza˜o de 16 L/min
corresponde a estimativa me´dia durante viagens curtas, o calor
total dissipado seria de 6560 W. Com base no valor obtido para
a carga te´rmica de aquecimento de aproximadamente 9700 W
pode-se concluir que o convector atual na˜o atende a esta carga
te´rmica, quando se trata de regio˜es onde as temperaturas sa˜o
extremamente baixas.
O uso de um convector de dimenso˜es maiores torna-se
invia´vel devido ao espac¸o disponı´vel para instalac¸a˜o ser
limitado dentro do sala˜o de passageiros. O uso de espac¸amento
entre aletas menor tornaria o projeto invia´vel economicamente,
ale´m das questo˜es de peso que sa˜o consideradas bastantes
crı´ticas quando se tratam de carrocerias de oˆnibus. Uma
alternativa seria a troca do processo de convecc¸a˜o que atua
sobre o trocador de calor responsa´vel pelo aquecimento do
ambiente, ja´ que o aumento da a´rea de troca te´rmica acaba
ficando limitado pelas condic¸o˜es de espac¸o disponı´vel. Com
isso, a seguir, e´ apresentado o estudo para um trocador de calor
de dimenso˜es conhecidas operando sob regime de convecc¸a˜o
forc¸ada.
A ana´lise inicial e´ feita experimentalmente sobre o
convector identificado na sec¸a˜o anterior e na bancada
TABELA II: Valores para o sistema com convecc¸a˜o forc¸ada
Vaza˜o (V˙ ) 12 L/min 14 L/min 16 L/min 10 L/min
V˙ (10−4 m3/s) 2,00 2,33 2,67 3,33
Tsaı´da = Ts (◦C) 68,3 68,4 69,0 68,3
Tent = Te (◦C) 69,6 69,5 69,9 70,0
ρ (kg/m3) 978,39 978,37 978,12 978,00
cp (kJ/kg K 4,186 4,186 4,187 4,187
Tamb (◦C) 19,4 20,5 19,6 19,2
q (kW) 1,06 1,02 0,96 0,99
esquematizada na Figura 3, com as vazo˜es volume´tricas
reportadas na Tabela 1. Os resultados sa˜o mostrados na Tabela
2.
Certamente, para se alcanc¸ar a capacidade de troca te´rmica
do convector a` convecc¸a˜o forc¸ada (para qualquer vaza˜o de
a´gua quente) com os convectores a` convecc¸a˜o natural, seriam
necessa´rios muito mais metros desse u´ltimo tipo, do que hoje
sa˜o usados (em torno de 20 m).
A partir dos valores experimentais obtidos para o convector
a` convecc¸a˜o forc¸ada para a vaza˜o de a´gua quente de 16 L/min,
foram feitos ca´lculos a fim de se obterem dados para mudanc¸as
de configurac¸a˜o do trocador de calor, tal como, espac¸amentos
entre aletas diferenciados do convector original. Os ca´lculos
fundamentam-se nas correlac¸o˜es encontradas na literatura, em
particular, as correlac¸o˜es para a determinac¸a˜o dos coeficientes
de convecc¸a˜o interno (lado da a´gua) e externo (lado do ar),
conduzindo ao ca´lculo do coeficiente global de transfereˆncia
de calor “U” e do produto “UA”.
Com base nos valores mostrados para a a´gua na Tabela 2
(vaza˜o de 16 L/min), nos valores me´dios de suas propriedades
fı´sicas e considerando a correlac¸a˜o de Dittus-Boelter, que
relaciona o nu´mero de Nusselt com os nu´meros de Reynolds
e de Prandtl para escoamentos internos em tubos circulares,
obteve-se o valor me´dio de 5768 W/m2 K para “hi”.
Para o coeficiente de convecc¸a˜o externo “he” (lado do ar)
foram encontrados valores distintos, pelos me´todos gra´fico
do fator de Coulburn [9] para o arranjo mais pro´ximo do
convector usado aqui, pela metodologia nume´rica de Wang et
al. [18] e pela metodologia nume´rica de Kim et al. apud Grahl
[19]. Foram considerados os valores encontrados pelo me´todo
de Wang et al. [18], visto que a correlac¸a˜o e´ utilizada para
trocadores com nu´mero de tubos no sentido do escoamento
maior ou igual a dois. Enquanto o me´todo gra´fico do fator de
Coulburn utiliza como modelo um trocador com dimenso˜es
um pouco diferentes do trocador em estudo. Ja´, a correlac¸a˜o
de Kim et al. apud Grahl (2010) e´ va´lida para nu´mero de
tubos no sentido do escoamento igual ou maior que treˆs.
O valor obtido para o “he” pela correlac¸a˜o de [18] foi de
71,5 W/m2 K. Desta forma, considerando as resisteˆncias
te´rmicas atrave´s do trocador de calor: resisteˆncia convectiva
interna, resisteˆncia condutiva atrave´s das paredes dos tubos e
a resisteˆncia convectiva externa; obteve-se o valor do produto
“UA” de 33,9 W/K. Esse valor multiplicado pela diferenc¸a de
temperatura me´dia logarı´tmica (DTML) de 42 ◦C conduziu a
uma capacidade te´rmica (q) do calefator a` convecc¸a˜o forc¸ada
de 1424 W, a qual e´ em torno de 48% maior que o valor
obtido nos experimentos (960 W – Tabela 2 para a vaza˜o de
a´gua quente de 16 L/min). Diferenc¸a essa que se atribui a`s
incertezas de medic¸a˜o nos experimentos e, em especial, a`s
estimativas adotas para o ca´lculo do coeficiente “he”.
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Fig. 4: Coeficiente de convecc¸a˜o externo e transfereˆncia de
calor versus vaza˜o dos ventiladores.
Fig. 5: Coeficiente de convecc¸a˜o externo e transfereˆncia de
calor versus espac¸amento entre aletas.
Na sequeˆncia sa˜o apresentados os gra´ficos da variac¸a˜o da
capacidade do calefator em func¸a˜o da variac¸a˜o da vaza˜o dos
ventiladores e em func¸a˜o do espac¸amento entre aletas. Ou seja,
nessa u´ltima ana´lise, se varia a´rea de troca te´rmica, variando,
portanto, a transfereˆncia de calor para o ambiente do sala˜o de
passageiros. A Figura 4 apresenta os valores do coeficiente
de convecc¸a˜o externo para diferentes vazo˜es dos ventiladores
acoplados ao sistema. Variou-se a vaza˜o de 0,5 vezes a ate´ 2
vezes a vaza˜o utilizada nos testes e capacidade do ventilador
do sistema. Com isso, pode-se perceber que essa e´ uma forma
eficiente de aumentar a transfereˆncia de calor entre a a´gua e
o ar, visto que, com o aumento da vaza˜o de ar, o coeficiente
de convecc¸a˜o externo tambe´m aumenta (quase 40% com a
duplicac¸a˜o da vaza˜o de ar).
Na Figura 4 tambe´m esta˜o apresentados os valores de troca
te´rmica do sistema em func¸a˜o da vaza˜o dos ventiladores.
Na Figura 5 sa˜o apresentados graficamente os valores
de coeficiente de convecc¸a˜o externo para a mudanc¸a no
espac¸amento, assim como os valores da transfereˆncia de calor
correspondentes. Observando-se o comportamento das curvas
mostradas na Figura 5, pode-se dizer que a diminuic¸a˜o no
espac¸amento das aletas tambe´m constitui uma forma de se
aumentar a transfereˆncia de calor fornecida pelo sistema.
Considerando o valor da capacidade te´rmica de cada
Fig. 6: Disposic¸a˜o dos sensores no teste experimental.
Fig. 7: Resultados de temperatura apo´s 60 minutos de
registros.
calefator de 960 W (Tabela 2) e da carga te´rmica encontrada
em [5] de aproximadamente 9700 W, o estudo mostra que
seriam necessa´rios de 9 a 10 calefatores instalados no interior
do sala˜o de passageiros.
Com a variac¸a˜o do espac¸amento entre aletas e/ou com
a variac¸a˜o da vaza˜o de ar proporcionada pelos ventiladores
pode ser variada a quantidade de calefatores. Mas, ale´m da
questa˜o de custos envolvidos, que leva a escolha de um
menor nu´mero de calefatores por carroceria, precisa-se levar
em considerac¸a˜o a distribuic¸a˜o do calor dentro do sala˜o de
passageiros. Certamente, um menor nu´mero de calefatores
distribuı´dos no sala˜o de passageiros conduz a uma distribuic¸a˜o
desuniforme de temperatura pelo seu interior, podendo causar
desconforto aos seus ocupantes. Isso pode ser observado em
teste experimental em campo realizado com 6 calefatores
instalados ao longo da carroceria.
Os sensores foram programados para coletar valores de
temperatura em intervalos de dois em dois minutos e estavam
dispostos na carroceria conforme mostrado na Figura 6.
Os resultados de temperatura sa˜o apresentados conforme a`s
normas internas da empresa, ou seja, a Figura 7 apresenta os
valores apo´s 60 minutos de registros e a Figura 8, mostra os
valores de temperatura no interior do sala˜o de passageiros apo´s
120 minutos de registros.
De acordo com os resultados obtidos, apo´s 60 minutos
de avaliac¸a˜o, a temperatura mais baixa registrada no interior
do veı´culo foi de 16,8 ◦C. Conforme as normas internas
da empresa, nenhum dos pontos do sala˜o de passageiros
pode apresentar temperatura inferior a 15 ◦C, o que mostra
que o sistema atendeu esse requisito mesmo com apenas
6 calefatores distribuı´dos ao longo de seu espac¸o, essa
temperatura ainda na˜o e´ considerada a de conforto te´rmico
para os passageiros.
Apo´s 120 minutos de avaliac¸a˜o, a maior diferenc¸a de
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Fig. 8: Resultados de temperatura apo´s 120 minutos de
registros.
temperaturas entre dois pontos no interior do veı´culo foi de
9,6 ◦C, apresentando resultado insatisfato´rio de acordo com
as normas internas da empresa, que prescreve que apo´s 120
minutos de avaliac¸a˜o, a ma´xima diferenc¸a de temperatura entre
dois pontos no interior do veı´culo na˜o pode ser maior do que 3
◦C. Uma alternativa va´lida para a soluc¸a˜o deste problema seria
mesclar os dois sistemas, ou seja, fazer uso de convectores
a` convecc¸a˜o natural com alguns calefatores operantes com
convecc¸a˜o forc¸ada. Outra opc¸a˜o seria usar um nu´mero maior
desses u´ltimos. Isso fara´ com que a carga te´rmica seja atendida
da mesma forma, pore´m distribuindo melhor as temperaturas
ao longo do sala˜o de passageiros.
Visto que todos os pontos atingiram a temperatura mı´nima
especificada nas normas internas da empresa para conforto
te´rmico dos passageiros, de 19 ◦C, o sistema pode ser
considerado eficiente, e devendo ser ajustado apenas para
fornecer uma distribuic¸a˜o de temperaturas mais uniforme. Da
mesma forma, ele consegue atender as temperaturas mı´nimas
de conforto te´rmico para a norma ISO 7730 [20] e tambe´m
para ASHRAE [21].
IV. CONCLUSO˜ES
Com o estudo do sistema de calefac¸a˜o utilizado em
carrocerias de oˆnibus rodovia´rios, pode-se concluir que o
sistema de calefac¸a˜o que faz uso de convecc¸a˜o natural na˜o
consegue atender, dentro de paraˆmetros via´veis, a carga
te´rmica crı´tica de 9700 W, encontrada em regio˜es onde as
temperaturas esta˜o pro´ximas de -5 ◦C.
Com isso, o estudo da convecc¸a˜o forc¸ada para este sistema
se mostrou uma alternativa, ale´m de economicamente via´vel,
mais eficiente para fornecer os nı´veis de conforto te´rmico dos
passageiros.
Com o uso de um trocador de calor compacto acoplado
a um sistema constituı´do por treˆs ventiladores realizando a
convecc¸a˜o forc¸ada, na configurac¸a˜o original com espac¸amento
entre aletas de 4 mm, seriam necessa´rios 10 calefatores
distribuı´dos ao longo da carroceria. Entretanto, com base nos
ca´lculos realizados se o espac¸amento entre aletas for reduzido
para 3 mm, a carga te´rmica crı´tica seria satisfeita com apenas 4
unidades. De outra forma, para uma vaza˜o dos ventiladores 1,5
vezes maior que a configurac¸a˜o original, se conseguiria atender
a carga te´rmica de 9700 W com 6 calefatores. Evidentemente
que essas afirmac¸o˜es deveriam ser comprovadas a partir
de estudos experimentais com espac¸amentos entre aletas
diferenciados e com vazo˜es de ar tambe´m diferenciadas. Ale´m
disso, torna-se importante o estudo de trocadores de calor que
fazem uso de outras configurac¸o˜es de aletas, por exemplo,
aletas onduladas que conferem uma maior a´rea de troca
te´rmica, ou as aletas que possuem recortes em sua superfı´cie
que favorecem um aumento do coeficiente convectivo.
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